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Застосування протекторів дає змогу ство-
рити рівномірно розподілений по довжині діля-
нки колони насосних штанг додатковий крут-
ний момент при взаємодії протекторів із пото-
ком рідини всередині насосно-компресорних 
труб. Наявність крутного моменту дає змогу 
зменшити навантаження на обертач колони на-
сосних штанг, встановлений на канатній підві-
сці, і забезпечити дотягування муфтових 
з’єднань штанг під час роботи насосної устано-
вки. Крім того, протектори забезпечують вида-
лення відкладень парафіну на стінках насосно-
компресорних труб та зменшують інтенсив-
ність відкладення парафіну завдяки турбулент-
ності потоку рідини після виходу з каналів про-
тектора. Геометричні параметри протектора 
значною мірою впливають на величину ство-
рюваного ним гідравлічного опору, а значить, і 
на величину збільшення навантаження на при-
вод насосної установки, тому їх визначення є 
актуальною проблемою. 
Детальний огляд та аналіз існуючих конс-
трукцій протекторів насосних штанг проведено 
в [1]. Тут же визначено величину гідравлічного 
опору кожної з моделей і проведено аналіз 
впливу на неї геометричних параметрів протек-
тора. Опис конструкцій протекторів та їх гео-
метричні параметри викладені також в катало-
гах фірм-виробників. Теорія осьових турбін, 
призначення яких є спорідненим до призначен-
ня протекторів для створення додаткового кру-
тного моменту, подана в [2, 3]. 
Метою статті є обґрунтування вибору па-
раметрів протектора, призначеного для обер-
тання колони насосних штанг. На основі прин-
ципів конструювання турбін турбобурів і теорії 
осьових турбін слід сформувати рекомендації 
щодо вибору раціональних геометричних пара-
метрів протектора, ґратки лопатей. 
Розглядуваний протектор колони насосних 
штанг являє собою суцільну циліндричну конс-
трукцію з лопатями, яка кріпиться на тілі насо-
сних штанг та під час руху колони штанг вниз 
створює крутний момент, дія якого змушує 
обертатися колону насосних штанг. 
З огляду на спорідненість призначення 
конструкції протектора насосних штанг (рис. 1) 
і турбін турбобурів, застосуємо принципи про-
ектування турбін для вибору раціональних па-
раметрів протектора. 
 
Рисунок 1 – Схема протектора 
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1) Профілювання ґратки лопатей протекто-
ра. Задача профілювання ґратки лопатей проте-
ктора полягає в забезпеченні заданих трикут-
ників швидкостей за мінімальних втрат енергії. 
Профіль ґратки повинен бути обмежений плав-
ними лініями. При цьому слід уникати різкої 
зміни кривизни при спряженні дуг [2]. 
Як криву, що описує спинку лопаті ґратки 
рекомендується використовувати параболу 
другого порядку або лемінесканту. Можливе 
утворення лінії спинки лопаті дугами спряже-
них кіл. Увігнута поверхня профіля утворюєть-
ся параболою або дугами кіл. 
 З метою забезпечення безударного вхо-
ду потоку в ґратку, профіль спроектовано так, 
щоб напрям потоку на вході був дотичним до 
середньої лінії профілю [2]. 
Канал ґраток виконано з достатнім набли-
женням до постійної ширини. 
2) Вибір осьової висоти протектора. Обме-
ження, що накладаються на ґратку лопатей 
умовами експлуатації та технологією виготов-
лення протектора, диктують необхідність мак-
симально ефективного використання його 
осьових габаритів. Очевидно, що для покра-
щення енергетичної характеристики протектора 
при збереженні або зменшенні його осьової ви-
соти слід прагнути до збільшення енергетичних 
параметрів, які припадають на одиницю дов-
жини протектора. Останнє може бути досягну-
то зменшенням осьової висоти за умови збере-
ження енергетичних показників і забезпечення 
досить високого значення ККД. Підвищення 
ККД можливе завдяки зменшенню відносної 
величини кінцевих та віялоподібних втрат [2]. 
Величину осьової висоти протектора мож-
на визначити із умови забезпечення плавного 
переходу від напрямку каналу на вході до на-
прямку каналу на виході [2] та на основі даних 
про осьові габарити існуючих конструкцій про-
текторів. 
3) Вибір кроку в ґратці профілів. Розраху-
нкове значення величини крутного моменту, 
створюваного протектором, не залежить від 
кількості його лопатей. Однак, розглянувши 
втрати енергії в ґратці профілів [2], бачимо, що 
величина кроку в ґратці профілів суттєво впли-
ває на величину профільних втрат енергії ріди-
ни. 
Розгляд епюр тисків за профілем в ґратці 
свідчить, що довжина криволінійних ділянок, 
величина максимуму, градієнти тиску на знач-
ній частині обводу профілю суттєво змінюють-
ся у разі зміни кроку ґратки. Характер зміни 
епюр тиску різний для різних типів профілів. 
Зазвичай зі збільшенням кроку спостерігається 
зміщення точки мінімуму тиску до вхідної гра-
ні лопаті і збільшення абсолютної величини 
розрідження, що може викликати додаткові 
втрати, пов’язані з відривом потоку. Однак у 
разі збільшення кроку знижується відносна ве-
личина сили тертя, яка виникає поблизу повер-
хні лопаті. 
Для профілю будь-якої форми існує свій 
оптимальний крок, для якого профільні втрати 
будуть мінімальними. 
Визначення оптимального відносного кро-
ку може бути проведено найбільш надійно 
шляхом продування ґратки з різним кроком на 
аеродинамічному стенді. 
Аналітично величину оптимального кроку 
в ґратці профілів можна визначити за форму-
лою: 
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де:  t  – величина кроку; 
Нc  – коефіцієнт навантаження. 
На основі експериментальних даних ви-
значено величину Нc  [2], яку слід приймати в 
межах 1,19,0 Нc . 
4) Визначення величини радіального про-
міжку між протектором і НКТ. Величина раді-
ального проміжку між стінкою НКТ і зовніш-
нім циліндром протектора. Чим більша величи-
на зовнішнього радіуса протектора, тим вище 
значення створюваного ним крутного моменту 
(відповідно значення радіального проміжку 
зменшується). Отже, чим менше значення раді-
ального проміжку між протектором і НКТ, тим 
вищим є створюваний крутний момент. 
Для турбін турбобурів радіальний  
проміжок   рекомендують приймати в межах 
0,75-1 мм. 
5) Визначення товщини профілю лопаті. 
На основі рекомендацій, виведених під час екс-
периментальних випробувань турбін турбобу-
рів [2], доцільним є застосування тонкого про-
філю лопаті із значенням відносної його тов-
щини в межах 0,15-0,25, за яких ККД ґратки 
лопатей є найвищим. 
Відносна товщина лопаті визначається за 
формулою: 
b
c
c  ,                             (2) 
де:  c  – товщина профілю лопаті; 
b  – хорда лопаті. 
6) Визначення товщини вхідної облямівки. 
Збільшення товщини вхідної грані призводить 
до зростання профільного опору і, як наслідок, 
до зниження загального ККД ґратки профілів. 
Лопаті проектуються так, щоб напрям по-
току на вході в ґратку був дотичним до серед-
ньої лінії профілю. При цьому дотримується 
умова так званого безударного входу. 
Значення радіуса вхідної грані розрахову-
ється за формулою 
brr ВХКВХК  ,                       (3) 
де: ВХКr  - відносний радіус вхідної грані; 
b  – хорда лопаті. 
Для турбін турбобурів значення відносного 
радіуса вхідної грані рекомендовано приймати 
в межах 05,004,0 ВХКr  [2]. У випадку конс-
труювання ґратки лопатей протектора значення 
радіуса вхідної грані може перевищувати реко-
мендоване для полегшення виготовлення про-
тектора та підвищення стійкості до спрацюван-
ня. 
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7) Визначення товщини вихідної грані. Для 
зменшення втрат, зумовлених скінченною тов-
щиною вхідної грані, потрібно максимально 
можливо зменшити її, що з іншого боку, обме-
жується можливостями технології виготовлен-
ня і умовою забезпечення стійкості проти спра-
цювання. Практично в турбобурах товщина ви-
хідної грані виконується в межах 1-1,2 мм. За-
стосування пластмас для виробництва турбін 
дає змогу зменшити товщину вихідних грані до 
0,7-0,8 мм. 
Зазвичай відносна величина радіуса, який 
описує вихідну грань, лежить для турбін турбо-
бурів в межах 02,003,0 ВИХКr : 
b
r
r ВИХКВИХК  ,                     (4) 
де ВИХКr  – радіус вихідної грані. 
Для нашого випадку, можна відступити від 
вказаних рекомендацій в бік збільшення радіу-
са вихідної грані для забезпечення більшої міц-
ності на згин та полегшення виготовлення про-
тектора. 
Сформулюємо також рекомендації щодо 
вибору раціональних параметрів протектора, 
які випливають із формули для визначення ве-
личини крутного моменту, створюваного про-
тектором, взятої із теорії осьових турбін [3]: 
)coscos( 1122   wwQRM TCKP , (5) 
де: CR  – середній радіус лопаті протектора 
(рис. 1); 
TQ  – витрата рідини через канали протек-
тора; 
  – густина рідини; 
1w , 2w  – швидкість рідини на вході і ви-
ході з каналу між лопатями; 
1 , 2  – кут нахилу грані лопаті до гори-
зонтальної площини на вході і виході з протек-
тора. 
Величина крутного моменту не залежить 
від кількості лопатей протектора за постійного 
коефіцієнта співвідношення між кутом, утво-
рюваним гранями лопаті, і кутом, утворюваним 
гранями каналу. Однак теорія розрахунку крут-
ного моменту осьової турбіни [3] містить до-
пущення про те, що в розрахунковій моделі 
протектор складається із нескінченного числа 
нескінченно тонких лопатей. З огляду на вказа-
не припущення, чим більшим буде реальне чи-
сло лопатей, тим ближчим буде реальне зна-
чення крутного моменту до розрахункового 
значення. Тому тут умовою раціоналізації є на-
явність такого максимального числа лопатей, за 
якого товщина лопаті буде мати достатню міц-
ність на згин у ході експлуатації. 
Залежність між величиною крутного мо-
менту і кутом, утворюваним гранями лопаті 
нелінійна і має максимум, за координатами 
якого можна визначити раціональне значення 
вказаного кута ( 10 ). З огляду на вплив вка-
заного кута на величину гідравлічного опору 
протектора та ризик закупорювання каналу між 
лопатями парафіновими відкладеннями, слід 
відступити від розрахованого раціонального 
значення кута в бік збільшення каналу між ло-
патями. З огляду на схожість призначення опи-
саної конструкції протектора і турбін турбобу-
рів, значення кута   приймемо згідно з теорією 
конструювання турбін турбобурів  37 [2], 
при цьому значення середнього крутного мо-
менту буде меншим від пікового значення на 
40%, однак у такий спосіб ми уникаємо ризику 
закупорювання каналу парафінистими сполу-
ками і зменшимо гідравлічний опір протектора. 
Залежність між величиною крутного мо-
менту, створюваного лопатями протектора, і 
величиною внутрішнього радіуса лопаті нелі-
нійна і має максимум, за координатами якого 
можна визначити раціональне значення внут-
рішнього радіуса лопаті протектора. Однак з 
огляду на ризик закупорювання каналу між ло-
патями протектора парафіновими сполуками, 
величину внутрішнього радіуса лопаті можна 
прийняти меншою за раціональне значення, що 
зменшить ризик закупорювання каналу між ло-
патями.  
У разі збільшення величини зовнішнього 
радіуса лопаті протектора величина крутного 
моменту, створюваного протектором, постійно 
зростає. Величину зовнішнього радіуса лопаті 
протектора слід приймати із умови забезпечен-
ня мінімального розміру радіального проміжку 
між стінками НКТ і зовнішньою циліндричною 
поверхнею протектора. 
Зі зміною кута між напрямом грані лопаті 
до горизонтальної площини на вході в протек-
тор від 0º до 180º, крутний момент постійно 
зростає. Однак раціональне значення кута на-
хилу грані лопаті до горизонтальної площини 
на вході в протектор слід вибрати із умови  
безударного входу рідини в канал між лопатя-
ми протектора [2] (напрям потоку на вході до-
тичний до середньої лінії профілю), в даному 
випадку кут приймемо рівним  901 .  
При зміні кута між напрямом грані лопаті 
до горизонтальної площини на виході з протек-
тора від 0º до 90º, крутний момент постійно 
зменшується. З іншого боку, конфігурація ка-
налу між лопатями протектора впливає на ве-
личину гідравлічного опору протектора. 
На основі наведених вище рекомендацій 
щодо раціональних параметрів протектора та 
ґратки лопатей, виберемо параметри протекто-
ра для насосних штанг діаметром 19 мм для 
роботи в НКТ внутрішнім діаметром 62 мм. 
Розмір осьової висоти протектора взято рі-
вним 75 мм із умови забезпечення плавного 
переходу від напрямку лопаті на вході до на-
прямку на виході з протектора. При цьому 
осьова висота зони викривлення потоку стано-
вить 44,25 мм (рисунок 2). 
Кількість лопатей приймемо рівною 6. Та-
ка кількість забезпечує достатню ширину кана-
лу між лопатями для запобігання закупорюван-
ню каналу між лопатями парафіновими сполу-
ками. Така кількість лопатей дає змогу витри-
мати таку їх товщину, яка забезпечує їх міц-
ність на згин і стійкість до спрацювання. 
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b – хорда лопаті; f – максимальне відхилення 
лопаті; c – товщина профілю лопаті;  
x - висота зони викривлення потоку 
Рисунок 2 – Лопать протектора 
 
Товщину профілю лопаті приймемо рівною 
10 мм (рис. 3) на основі рекомендацій [2]. Слід 
зауважити, що тут ми здійснили перехід від 
прийнятої на початку розділу моделі протекто-
ра (рис. 1), в якій переріз лопаті був секторним, 
до лопатей з прямокутним перерізом із заданою 
товщиною. Даний перехід зумовлений рекоме-
ндаціями щодо конструювання турбін турбобу-
рів і завдяки схожості обидвох моделей між 
собою, істотно не впливатиме на розрахункові 
параметри. 
Величину внутрішнього радіуса протекто-
ра приймемо рівною 22 мм. Така величина ра-
діуса забезпечить достатню глибину каналу між 
лопатями для зниження ризику закупорення 
каналу парафіновими сполуками. 
Величину зовнішнього радіуса протектора 
приймемо рівною 30 мм з умови забезпечення 
радіального проміжку близько 1 мм між торця-
ми лопатей і НКТ. 
Кут нахилу лопаті на вході в протектор 
приймемо рівним 90° із умови забезпечення 
безударного входження рідини в канал між ло-
патями. 
Кут нахилу лопаті на виході з протектора 
приймемо рівним 40° на основі рекомендацій 
щодо конструювання турбін турбобурів [2]. 
Профіль ґратки лопатей протектора вико-
нано так, що вона окреслюється плавними ліні-
ями [2]. Як криву, що описує спинку лопаті ґра-
тки, використано дуги спряжених кіл. Канал 
ґраток виконано з достатнім наближенням до 
постійної ширини. 
Крок ґратки профілів за рекомендаціями 
[2] за формулою (1) приймемо рівним 23,03 мм 
(рис. 3). Для підстановки в формулу за величи-
ну висоти протектора приймемо висоту зони 
викривлення потоку. 
Радіус кола вхідної грані приймаємо рів-
ним 5 мм, радіус кола вихідної грані – 3,615 мм 
(рис. 4). 
 
Рисунок 4 – Розміри профіля лопаті  
протектора 
 
Тривимірну модель протектора з вибрани-
ми вище параметрами наведено на рисунку 5, а. 
Для зменшення ймовірності заклинювання 
протектора у момент проходження місця 
з’єднання НКТ, покращення його обтічності та 
зменшення спрацювання лопатей на торцях 
протектора знято фаски довжиною 8 мм кут 45º 
(рис. 5, б). 
 
Рисунок 3 – Ґратка лопатей протектора 
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Висновок 
 
Отже, в статті обґрунтовується вибір пара-
метрів протектора насосних штанг, який при-
значений для створення крутного моменту і 
передавання його колоні насосних штанг. На 
основі теорії конструювання турбін турбобурів 
сформульовано рекомендації щодо побудови 
ґратки лопатей протектора, профілю лопаті для 
параметрів типової свердловини (внутрішній 
діаметр НКТ – 62 мм, діаметр тіла насосних 
штанг – 19 мм): 
- профіль ґратки лопатей обмежено плав-
ними лініями; 
- як крива, що описує спинку лопаті ґратки, 
використано дуги спряжених кіл; 
- профіль спроектовано так, щоб напрям 
потоку на вході був дотичним до середньої лінії 
профілю; 
- канал ґратки виконано з достатнім на-
ближенням до постійної ширини; 
- осьова висота протектора вибрана із умо-
ви забезпечення плавного переходу від напрям-
ку каналу на вході до напрямку каналу на ви-
ході, також на основі даних про осьові габарити 
існуючих конструкції протекторів 75Пh  мм; 
- визначено величину кроку ґратки профі-
лів: 03,23t  мм; 
- визначено величину радіального проміж-
ку між торцем лопаті і стінкою НКТ: 1  мм; 
- визначено товщину профілю лопаті 
10c мм, товщину вхідної та вихідної граней 
5ВХr  мм, 1,3ВИХr мм. 
- обґрунтовано раціональне значення кіль-
кості лопатей 6п ; 
- обґрунтовано раціональні значення кутів 
між гранями міжлопатевого каналу в перерізі 
 37 ; 
- визначено раціональні значення внутріш-
нього і зовнішнього радіуса лопаті протектора 
22ВR  мм і 30ЗR  мм; 
- обґрунтовано вибір кутів нахилу лопаті 
до горизонтальної площини на вході і на виході 
з протектора  901 ,  402 . 
 На основі наведених вище параметрів по-
будовано ґратку профілів протектора, тривимі-
рну модель протектора. 
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а – протектор без фаски б – протектор з фаскою в – розріз НКТ із протектором 
Рисунок 5 – Тривимірна модель протектора 
 
 
